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第1章 緒論
　
1.1 本研究の背景
1908年にフォード・Ｔ型の量産が始まってから 100年以上が経過し，現在では年 8,000万台もの
自動車が全世界で生産されている．すべての車に備え付けられている懸架装置（サスペンション）
は，原動機や動力伝達装置，操舵装置などの自動車を構成する重要な装置の一つで，路面の凸凹が
車体に与える影響を軽減することで乗り心地を改善させ，また，車輪の路面への接地性を向上させ
操縦安定性を改善させる装置である．スプリング，ダンパ，アーム類などから構成されており，量
産車の全てに装着され，車種や車両特性に合わせた様々な形式のサスペンションが開発されてきて
いる [1]．
通常，サスペンションの特性やダンパの減衰特性は開発時に決定されており，走行中に特性を変
更することは出来ない．しかし，実際に自動車が走行する路面は舗装状況や天候によって千差万別
であり，開発時に決定されるスプリングやダンパの特性は，必ずしも現実の走行状況の全てに対し
最適とは限らない．そのため，実際の路面状況に合わせて乗り心地性能や操縦安定性を高めること
が可能な制御技術を付加したアクティブサスペンションの開発が進められてきた [2¡18]．
アクティブサスペンションには，ダンパの減衰特性を走行中に自由に変更可能なセミアクティブ
サスペンション [1] や，懸架装置自体が力を発生させることにより路面に対する車体の位置を自由
に設定することが可能なフルアクティブサスペンション [1] が存在する．セミアクティブサスペン
ションは，振動抑制に対して動力源を用いずに，ダンパの減衰特性などを積極的に操作することで
サスペンションの特性を時々刻々と変化させ振動を抑制するシステムである．減衰特性の操作方法
は，電動モータを用いてダンパ内部の作動油の流路を変化させる方法 [1]や，作動油に電気粘性流体
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（ER流体：Electrorheological fluid）[19];[20]や磁性流体（MR流体：Magnetorheological fluid）[21];[22]
を用いる方法などが存在し，減衰特性を変化させることが可能なシステムが提案・実用化されてい
る．システムの構造が比較的シンプルなため，搭載性やコスト，省エネルギー性に優れるといった
特徴を持つ．しかし，振動に対して受動的なシステムであるため，振動を減衰させることは可能で
あるが完全に消し去ることはできない．フルアクティブサスペンションは，センサにより検出され
た車体の振動に対し，油圧や空気圧，電動機などの動力源を用いることで振動を抑制する力を発生
させ，効果的に振動を抑制するシステムである．1980年代前半に車高を一定に保つことによる空気
力学的効果を狙って F1車両で実用化され，1989年に量産市販車に採用された．
本研究では，制御性能の高いフルアクティブサスペンションを用い，ただ単に車体の振動を抑制
し乗り心地を改善させるだけでなく，乗り心地が最良となる車体上の位置を簡単に変更可能な制御
手法の開発を行った．また，実用化を想定し，センサによる計測信号に含まれる計測ノイズの影響
が小さい制御システムの開発を行った．
次節において，フルアクティブサスペンションを用いた制御手法に関する従来の研究，および本
研究の特色について述べる．
1.2 従来の研究と本研究の特色
近年，車両における乗り心地性能や操縦性能の改善を目的に，多種多様のアクティブサスペンショ
ン制御手法が提案された [2]¡[18]．車体のどの位置においても良い乗り心地性能を実現するためには，
車体の上下加速度とピッチング角加速度の両方を零に抑え込む必要がある．しかし，この場合，サ
スペンション変位が許容範囲を越えたり，車両の操縦性が悪化するなどの深刻な問題が発生する．
このため，従来手法 [2]¡ [18]では，サスペンション変位を許容範内にとどめ，かつ，車両の操縦
特性を悪化させない範囲で乗り心地改善制御法が開発されてきた．この従来法を用いた車両では，
車体上のただ 1箇所でしか乗り心地を最良とすることができない．乗り心地が最良となる場所を移
動させる場合，その都度コントローラを試行錯誤的に再設計する必要があり，膨大な時間が必要と
なっていた．
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この問題を解決するため，新しいアクティブサスペンション制御手法が提案された [23]¡[27]．こ
れらの手法を用いた車両には次の特徴がある．1）指定した場所の乗り心地が最良となる．2）コン
トローラを再設計することなく 1つの設計パラメータを設定するだけで，乗り心地が最良となる場
所を簡単に移動可能である．しかし，文献 [23]¡ [27]において提案されたアクティブサスペンショ
ン制御手法では，車両の全ての状態が計測できることを前提としていた．しかし，路面の表面は平
らではなく，レーザ測距センサのような非接触式センサを使用したとしても車両の移動中に車体と
路面との間の距離を高精度に計測することは難しい．このため，制御に必要な全ての状態を得るこ
とが難しく，開発したアクティブサスペンション制御手法の実際の車両への適用が難しいという問
題があった．加えて，制御系全体の安定性が理論的に示されていないという問題もあった．
本論文では，上述の問題を解決するため，まず，路面外乱加速度を推定するためのロバスト推定
器を提案する．次に，従来のアクティブサスペンションコントローラ [28]¡ [34]（以下簡単に従来
法と呼ぶ）において必要であった車体から路面までの距離の変化速度とタイヤ撓み速度を必要とし
ないコントローラを開発する．このことにより，推定すべき状態が路面外乱加速度のみとなってい
る．さらに，従来法において安定性が仮定されている多項式行列の行列式に関し，車両パラメータ
が変動したとしても，常に安定多項式となることを理論的に証明する．このことにより，アクティ
ブサスペンションシステム全体のロバスト安定性を理論的に示すことができる．一般に，計測値に
は計測器の計測精度に起因する計測ノイズが含まれている．この影響により，制御システムの性能
が極度に劣化することがある [35]．このため，計測ノイズのアクティブサスペンション制御性能へ
の影響を検討する必要がある．このことを考慮に入れ，最後に，計測値に計測器の計測精度に起因
する計測ノイズが含まれている場合において，アクティブサスペンション制御システムの制御性能
を理論と数値シミュレーションを用いて解析した結果を示す．
1.3 本論文の構成
前節で述べたように，本論文では，車両の乗り心地性能を改善するためのロバストアクティブサ
スペンション制御手法を提案する．本論文は 6章より構成され，第一章は緒論であり，本文は第二
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章から始まる．
第二章では，本論文で用いる車両モデルや運動方程式，乗り心地制御に適した状態空間表現を示
すと共に，本研究で着目する振動周波数について述べる．
第三章では，まず，制御に必要な信号を示し，センサによる直接計測が可能な信号，計測値を用
いることで直接利用可能となる信号について述べる．また，直接計測が困難な路面外乱の加速度信
号に対する推定手法を示す．次に，提案する状態推定器の安定性を理論的に検証し，設計パラメー
タの適切な設定により推定性能が向上することを理論的に示し，数値シミュレーションを用いた検
証も行う．
第四章では，実車両に対し，理想的な挙動を生成する複合理想車両モデルの設計手法を示す．複
合理想車両モデルは，二つの理想車両モデルを線形結合させることにより構成しており，一つの設
計パラメータを変更するだけで乗り心地が最適となる場所を簡単に移動できるという特徴を持つ．
次に，複合理想車両モデルに実車両を追従させるための追従コントローラの提案，ならびに安定解
析を行う．数値シミュレーションを用いた制御性能の検証，未知パラメータに対するロバスト性の
検証も行う．
第五章では，センサによる計測信号に含まれる計測ノイズが状態推定器や複合理想車両モデル，
制御システムに与える影響を理論的に検討し，数値シミュレーションによる検証を行う．制御に必
要な信号には加速度センサや力センサを用いて計測している信号がある．一般に，センサの計測信
号には計測ノイズとしてのホワイトノイズが含まれるため，高ゲインフィードバックによる計測ノ
イズの影響の増大が懸念される．そのため，計測ノイズが状態推定器へ与える影響，車両の制御性
能へ与える影響を検討する．
最後に第六章で結論を述べる．
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主な記号
C 車体中心
CG 重心
P 注目点
zcg 重心 CGにおける垂直方向変位
µ 車体のピッチング角
zf ; zr 前後輪軸上の垂直変位
zuf ; zur 前後輪のバネ下質量の垂直変位
wf ; wr 前後輪路面外乱の変位
v 進行方向速度
m 車両重量
ic 慣性モーメント
a 車体の半分の長さ
h 車体中心 Cから重心 CGまでの距離
l 車体中心 Cから注目点 Pまでの距離
muf ;mur 前後輪バネ下質量
kf ; kr 前後輪サスペンション剛性
cf ; cr 前後輪ダンパ係数
kuf ; kur 前後輪タイヤ剛性
uf ; ur 前後輪制御入力
² ²のノミナル値
L ラプラス変換
L¡1 ラプラス逆変換
s ラプラス演算子
¸max[²] 行列 ²の最大固有値
¸min[²] 行列 ²の最小固有値
k ² k 行列 ²のノルム
In n£ n単位行列
On n£ n零行列
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第2章 制御対象の運動方程式
　　
2.1 車両モデル
本論文では図 2-1に示す二輪車両モデルを考える．ピッチング角 µ(t)が微小であるものと仮定す
れば，車両の運動方程式は次式で与えられる．
mÄzcg(t) = ¡cf ( _zf (t)¡ _zuf (t))¡ cr( _zr(t)¡ _zur(t))
¡ kf (zf (t)¡ zuf (t))¡ kr(zr(t)¡ zur(t)) + uf + ur
icÄµ(t) = (a¡ h)(¡cf ( _zf (t)¡ _zuf (t))¡ kf (zf (t)¡ zuf (t)) + uf )
¡ (a+ h)(¡cr( _zr(t)¡ _zur(t))¡ kr(zr(t)¡ zur(t)) + ur)
9>>>>=>>>>; (2.1.1)
muf Äzuf (t) = cf ( _zf (t)¡ _zuf (t)) + kf (zf (t)¡ zuf (t))¡ uf ¡ kuf (zuf (t)¡ wf (t))
murÄzur(t) = cr( _zr(t)¡ _zur(t)) + kr(zr(t)¡ zur(t))¡ ur ¡ kur(zur(t)¡ wr(t))
)
(2.1.2)
また，車両の各パラメータのノミナル値を表 1に示す．
2.2 乗り心地と車体加速度
乗り心地と車体加速度の振動周波数には密接な関係がある．現在までに，この振動周波数と人間
の振動特性に関する研究が行われてきた [36]¡[38]．これらの研究の結果，操縦者が操縦席に着座し
ている場合，4～5[Hz]付近に腹部の共振点があり，6[Hz]付近に胸部の共振点があることが分かっ
ている．共振周波数に近い周波数の車体加速度振動が存在する場合，操縦者は強い不快感を感じる
ことになる．もし，共振周波数に近い車体加速度振動の振幅を小さく抑えることができれば，乗り
心地性能を向上できるものと考える．そこで，本研究では，車体加速度振動の 1～6[Hz]の振動周波
数に着目し，車体振動の抑制制御を考察する．
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図 2-1 二輪車両モデル.
表 1 車両のノミナル値
m 781 kg ic 990 kgm2
h 0.04 m a 1.38 m
kf 27160 N=m kr 29420 N=m
cf 4000 Ns=m cr 2500 Ns=m
muf 69 kg mur 96 kg
kuf 229000 N=m kur 255000 N=m
2.3 乗り心地制御に適した状態空間表現
以下の説明において，On，In は n£n零行列，ならびに，n£n単位行列を表している．
式 (2.1.1)，式 (2.1.2)より次式の関係を得る．なお，d(t) = [Äzc; Äµ]T は車体の中心位置における加
速度を表している．
Äxz(t) = d(t)¡H¡1 Äw(t)
Äxu(t) =¡Kuxu(t)¡M¡1u f(t)¡ Äw(t)
xz(t) = H¡1[zf (t)¡ wf (t); zr(t)¡ wr(t)]T
xu(t) = [zuf (t)¡ wf (t); zur(t)¡ wr(t)]T
d(t) =M¡1HTf(t)
f(t) = [ff (t); fr(t)]T
= ¡C _xs(t)¡Kxs(t) + u(t)
9>>>>>>>>>>>=>>>>>>>>>>>;
(2.3.1)
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xs(t) = Hxz(t)¡ xu(t)
w(t) = [wf (t); wr(t)]T
u(t) = [uf (t); ur(t)]T
M = (TTh )
¡1diag[m; ic]T¡1h
Mu = diag[muf ;mur];K = diag[kf ; kr]
C = diag[cf ; cr];Ku =M¡1u diag[kuf ; kur]
Th=I2 ¡Dh; H=
"
1 a
1 ¡a
#
; D=
"
0 1
0 0
#
9>>>>>>>>>>>>>>=>>>>>>>>>>>>>>;
(2.3.2)
乗り心地を制御するため，アクティブサスペンションシステムの状態に車体の加速度d(t) = [Äzc; Äµ]T
を陽に取り込んだ新しい状態 x(t) = [xTz (t);xTu (t); _xTz (t); _xTu (t);d
T (t)]T を考える．上式の関係よ
り，アクティブサスペンションシステムの状態方程式は次式で与えられる．
_x(t) = Ax(t) +Bux(t)¡Dw Äw(t)
A = ¡ +BF
ux(t) = _u(t) + u(t)
x(t) = [xTz (t);x
T
u (t); _x
T
z (t); _x
T
u (t);d
T (t)]T
Dw = [O2; O2; (H¡1)T ; I2; O2]T
B = [O2; O2; O2; O2;HM¡1]T
9>>>>>>>>>=>>>>>>>>>;
(2.3.3)
¡ =
26666664
O2 O2 I2 O2 O2
O2 O2 O2 I2 O2
O2 O2 O2 O2 I2
O2 ¡Ku O2 O2 ¡DM
O2 O2 O2 O2 O2
37777775
F = [¡KH;¡CKu +K;¡(C +K)H;C +K;F5]
F5 = ¡C(H +M¡1u (HT )¡1M)¡ (HT )¡1M
DM =M¡1u (H
T )¡1M
9>>>>>>>>>>>>>>=>>>>>>>>>>>>>>;
(2.3.4)
　本論文での設計目的は，車体のピッチング加速度をパッシブ車両に比べ小さく抑え込んだ状態で，
車体上の指定される場所 l = lpにおける上下加速度を簡単に最小にできるロバストアクティブサス
ペンションコントローラを開発することである．この目的を達成するため，車両に関し以下の仮定
を設ける．
A1 上下加速度 Äzf (t), Äzr(t), Äzuf (t)ならびに，Äzur(t)を計測している．
A2 車体に加わる力 ff (t); fr(t)を計測している．
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A3 サスペンション変位 xsf (t); xsr(t)を計測している．
A4 ホイールベースの半分の長さ a，前後輪タイヤ剛性 kuf ; kur とバネ下質量muf ;mur 以外の
車両パラメータの値は未知である．
A5 制御開始時の状態は，x(0) = 0である．
A6 路面外乱の 3階微分 (w(t)(i); i = 0; :::; 3)までは有界である．
ここで，設定した仮定について説明する．制御に必要な全ての信号を計測できれば理想的だが，
高精度の計測が難しい信号も存在する．本研究では，仮定 A1～A3に示したように，比較的簡単に
計測が可能な車体上下加速度，サスペンション変位，タイヤ上下加速度の計測を仮定している．車
両のバネ下質量の変化が非常に少ないこと，ならびにタイヤ空気圧が一定になるよう整備されてい
るものと仮定すれば，仮定 A4が成り立つ．仮定 A5では，制御開始時，車両は平坦な路面を走行
していることを仮定している．
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第3章 利用可能信号とロバスト状態推定器の
設計
　
3.1 アクティブサスペンション制御に必要な信号
図 3-1-1に従来法 [23]¡[27] におけるサスペンション制御システムのブロック線図を示す．車両に
は路面外乱 Äw(t)が印加されている．複合理想車両モデル (Combined Ideal Model)は，実際の路面
外乱が印加されたときに，指定した車体上の位置において理想的な乗り心地が実現できる理想車
両モデルである．従来法では，車両の状態 x(t)と複合理想車両モデルの状態 xm(t)との状態誤差
ex(t) = x(t)¡ xm(t)を小さく抑え込むことにより制御目的を達成している．
このサスペンション制御システムでは，制御目的を達成するため，路面外乱加速度 Äw(t)と状態
変数 xz(t), _xz(t), xu(t), _xu(t), d(t)が必要となる．
3.2 計測値から直接利用できる信号
従来法では，状態変数 xz(t), _xz(t), xu(t), _xu(t), d(t) と路面外乱加速度 Äw(t) の計測が必要
であった．本論文では仮定 A1～3 より xs(t) = [xsf (t); xsr(t)], f(t) = [ff (t); fr(t)], Äz(t) =
[Äzf (t); Äzr(t)], Äzu(t) = [Äzuf (t); Äzur(t)]が計測可能である．ここでは，まず，これらの計測信号 xs(t),
f(t), Äz(t), Äzu(t)を用いることにより直接利用可能になる信号を示す．
車体の上下加速度計測信号 Äz(t)を用いることにより，車体中心における加速度信号d(t)(= H¡1Äz(t))
を生成することができる．車体の上下加速度計測信号 Äz(t)とバネ下質量上下加速度計測信号 Äzu(t)
より，サスペンション加速度信号 Äxs(t)が利用できる．サスペンション加速度信号 Äxs(t)と車体の
上下加速度計測信号 Äz(t)が利用可能であること，ならびに，仮定 A4よりタイヤ撓み xu(t)
xu(t) = K¡1u
µ
Äxs(t)¡ (H +M¡1u (HT )¡1M)d(t)
¶
(3.2.1)
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図 3-1-1 従来法におけるブロック線図.
が利用可能であることが分かる．サスペンション変位 xs(t)とタイヤ撓み xu(t)が利用可能である
ことより，車体と路面との距離Hxz(t)
Hxz(t) = xs(t) + xu(t) (3.2.2)
が利用可能となる．
以上より，計測信号を用いて，アクティブサスペンション制御に必要な信号 xz(t), _xz(t), xu(t),
_xu(t), d(t)， Äw(t)の内，xz(t), xu(t), d(t)が利用可能であることが分かった．しかし，従来法のア
クティブサスペンションシステム [28]¡[34]では，まだ， _xz(t)， _xu(t)， Äw(t)が必要となる．本論文
では第 4章第 4節で示すように， _xz(t)， _xu(t)を利用しないコントローラを開発している．このた
め，必要な信号のうち残っている信号は路面外乱加速度 Äw(t)のみである．
3.3 ロバスト状態推定器の設計
路面外乱加速度 Äw(t)の状態推定器を開発するために，新しい状態 ´(t)を ´(t) = [(Hxzv(t))T ;
¡®¡1wa(t)T ]T で定義する．ここで，xzv(t) = _xz(t)，wa(t) = Äw(t)であり，®は推定器の性能を
改善するために導入した正の設計パラメータである．状態 ´(t)は，
_´ (t) = ®C´BT´ ´(t) + C´Hd(t)¡ ®¡1B´ _wa(t)
B´ = [O2 I2]T ; C´ = [I2 O2]T
)
(3.3.1)
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図 3-3-1 推定器のブロック線図.
の微分方程式を満足する．式 (3.3.1)の関係を基に以下の状態 ´(t)の推定器を提案する．
b´(t) = (3®C´ + 2®B´)Hxz(t) + ³(t)
_³(t) = ®A´ b´(t) + C´Hd(t)
³(0) = ¡(3®C´ + 2®B´)Hxz(0)
A´=
"
¡3I2 I2
¡2I2 O2
#
9>>>>>>>=>>>>>>>;
(3.3.2)
仮定 A5より，´(0) = [0 0]T なので，推定値 b´(t)の初期値を b´(0) = [0 0]T と設定している．
式 (3.3.2)最上段の式の両辺を時間微分することにより次式を得る．
_b´(t) = (3®C´ + 2®B´)CT´ e´(t) + ®C´BT´ b´(t) + C´Hd(t);e´(t) = [(Hexzv(t))T ;¡®¡1 ewa(t)T ]T = ´(t)¡ b´(t)
)
(3.3.3)
推定誤差を e´(t) = ´(t)¡ b´(t)と定義すると，式 (3.3.1)，式 (3.3.3)より，次式の推定誤差方程式
が得られる．
_e´(t) = ®A´ e´(t)¡ ®¡1B´(t) _wa(t) (3.3.4)
路面外乱が存在しなければ，推定誤差方程式は漸近安定となる．また，推定誤差方程式に車両パ
ラメータが含まれていないため，車両パラメータが変化したとしても推定性能が変化しないという
特徴がある．式 (3.3.4)の関係が満足されるように，推定器 (3.3.2)を設計している．推定器のブロッ
ク線図を図 3-3-1に示す．また，状態推定器を導入した制御システムのブロック線図を図 3-3-2に
示す．
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図 3-3-2 状態推定器を用いた制御システムのブロック線図.
仮定 A5，A6に基づき，前節で提案した状態推定器の推定性能を解析することにより，次の定理
を得る．
定理 1 状態推定誤差ノルムは以下の不等式を満足する．
kewa(t)k2 · ®¡2½w (3.3.5)
ここで，½w は設計パラメータ ®に無関係に定まる有界な正定値である．
定理 1の証明: 式 (3.3.4)より，
_e´(t) = ®A´ e´(t)¡ ®¡1B´(t) _wa(t)
A´=
"
¡3I2 I2
¡2I2 O2
#
; B´=
"
O2
I2
#9>=>; (3.3.6)
である．このとき，正定値関数 V (t) = e´(t)TP e´(t)の時間微分は次式となる．
_V (t) = ¡2®e´(t)TA´ e´(t)¡ 2®¡1 e´(t)TPB´ _wa(t) (3.3.7)
P は式 (3.3.8)に示すリアプノフ方程式の実正定行列解である．
A´
TP + PA´ = ¡2I4
A´=
"
¡3I2 I2
¡2I2 O2
# 9>=>; (3.3.8)
13
ここで，
¡2®¡1 e´(t)TPB´ _wa(t) · ®e´(t)e´(t)T + ®¡3kPB´k2k _wa(t)k2 (3.3.9)
の関係を用いると，次式を得る．
_V (t) · ¡®e´(t)e´(t)T + ®¡3kPB´k2k _wa(t)k2 (3.3.10)
ここで，仮定A6より，kPB´k2k _wa(t)k2 · ½aの関係を満足する設計パラメータ ®に無関係に定ま
る正定値 ½a が存在すること，ならびに
1
¸max[P ]
e´(t)TP e´(t) · e´(t)T e´(t) (3.3.11)
より，
_V (t) · ¡® 1
¸max[P ]
V (t) + ®¡3 ½a (3.3.12)
を得る．式 (3.3.12)より，
V (t) · e¡® 1¸max[P ] tV (0) + ®¡4¸max[P ] ½a (3.3.13)
を得る．ここで，仮定 A5より車両の初期状態は零となるので V (0) = 0を代入すると，
V (t) · ®¡4¸max[P ] ½a (3.3.14)
を得る．また，
¸min[P ]e´(t)T e´(t) · e´(t)TP e´(t) = V (t) (3.3.15)
の関係を用い，
e´(t)T e´(t) · ®¡4¸max[P ]
¸min[P ]
½a (3.3.16)
を得る．ここで，
¸max[P ]
¸min[P ]
½a = ½w (3.3.17)
とおくことにより，定理 1が得られる.
(証明終)
定理 1より，以下の結論を得る．
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R1-1 設計パラメータ ®を大きく設定することにより，推定誤差の上限を任意に小さくできる．
R1-2 大きな設計パラメータ ®を用いることにより，設計者が希望する精度の推定信号を得る
ことができる．
R1-3 車両パラメータが変化したとしても，定理 1の式 (3.3.5)が成り立つことより，車両パラ
メータの変化に対し非常に強いロバスト性を有する．
3.4 推定器の検証
提案した推定器の有効性を示すために数値シミュレーションを行う．表 1（第 2章第 3節）に示す
パラメータ値を車両パラメータとして用いた．車両の速度は v = 100£1000=3600[m=s]と設定した．
前輪側に入力した路面外乱のスカラー値wf (t) = wr(t¡L); L = 2a=vを式 (3.4.1)～(3.4.3)に示し，
路面外乱の周波数が 1[Hz]，3[Hz]，および 6[Hz]の場合に得られる波形を，それぞれ図 3-4-1(a)，図
3-4-1(b),図 3-4-1(c)に示す．
ws(t) =
8><>:
`a
2
(1¡ cos !t); 2¼
!
> t ¸ 0
0 ; t ¸ 2¼
!
(3.4.1)
wf (t) = L¡1
·
w2n
s2 + 2wn +w2n
L[ws(t)]
¸
; wn = 100 (3.4.2)
`a = ¡1:50£ 10¡2; ! = 2¼ (1 [Hz])
`a = ¡1:52£ 10¡2; ! = 6¼ (3 [Hz])
`a = ¡1:60£ 10¡2; ! = 12¼ (6 [Hz])
9>=>; (3.4.3)
図 3-4-2(a)～3-4-4(a)にノミナル車両において，前輪に加わる路面外乱加速度waf (t)の応答を示
し，図 3-4-2(b)～3-4-4(b)に，前輪に加わる路面外乱加速度の推定誤差 ewaf (t)の応答を示す．
図 3-4-2(a)～3-4-4(a)，および図 3-4-2(b)～3-4-2(b)より，設計パラメータ ®を大きく設定するこ
とにより推定誤差が減少し，ノミナル車両の応答と比較しても推定誤差を十分小さくできることが
わかる．また，シミュレーション結果は示していないが，車両パラメータが変化したとしても，推
定性能に変化は無く，車両パラメータの変化に対し非常に強いロバスト性を有する．
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図 3-4-1 路面外乱 wf (t).
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第4章 ロバストアクティブサスペンション
制御
　
4.1 最大ゲイン線図
本論文では，理想モデルの設計や乗り心地性能の評価のために最大ゲイン線図を用いる．そのた
め，まず最大ゲイン線図について説明する．図 4-1(b)に，路面外乱速度から車体上の位置 l = ¡1[m]
（図 4-1(a)を参照）における車体上下加速度までの伝達特性のゲイン曲線を示す．第二章第二節で
述べたように，本論文では，1～6[Hz]の路面外乱周波数で最大となるゲインを調べれば，図 4-1(b)
点 Pmgに示すように 25[dB]となる．この情報を，横軸に車体上の位置 l，縦軸に最大値を取った図
4-1(c)にプロットする．同様に，車体上の全ての位置において上下加速度に関する最大ゲインをプ
ロットした曲線 (図 4-1(c))を最大ゲイン曲線と呼ぶ．
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4.2 複合理想車両モデルの設計とその性能
ここでは，文献 [23]で提案された複合理想車両の設計法を利用した複合車両モデルの設計法を説
明する．まず，2箇所の車体上のそれぞれの位置 ` = `m = 2[m]，` = ¡`m = ¡2[m]において，最
大ゲイン曲線が最小となる理想車両モデル I，理想車両モデル IIを設計する．
理想車両モデル I：
_xd1(t) = (A¡BG1)xd1(t)¡Dw Äw(t)
xd1(t) = [xTzd1(t);x
T
ud1(t); _x
T
zd1(t); _x
T
ud1(t);d
T
d1(t)]
T
)
(4.2.1)
理想車両モデル II：
_xd2(t) = (A¡BG2)xd2(t)¡Dw Äw(t)
xd2(t) = [xTzd2(t);x
T
ud2(t); _x
T
zd2(t); _x
T
ud2(t);d
T
d2(t)]T
)
(4.2.2)
ここで，Gi; i = 1; 2は，位置 ` = `m = 2[m]，` = ¡`m = ¡2[m]において，最大ゲイン曲線が最小
となるように設計されたフィードバックゲインである．なお，各モデルにおいて，路面外乱速度か
らピッチング角加速度までのゲインがパッシブ車両のゲインより小さくなるように設計している．
次に，設計した理想モデル I，IIの合成法を説明する．車体上の位置 lにおける上下加速度 Äzl(t)と
ピッチング角加速度 Äµ(t)は，acc(l; t) = (I2+Dl)d(t)で表現される．この表現における行列 (I2+Dl)
を用いた状態変換行列 ­(y1; y2)により状態変換された状態 xm1(t); xm2(t)で表現される車両モデ
ルを考えてみる．
T (y1; y2) = I2 ¡D(y1 ¡ y2)
­(y1; y2) = diag[T (y1; y2); I2; T (y1; y2); I2; T (y1; y2)]
)
(4.2.3)
xm1(t) = ­(`p; `k)xd1(t)
= [xTzm1(t);x
T
um1(t); _x
T
zm1(t); _x
T
um1(t);d
T
m1(t)]
T
xm2(t) = ­(`p;¡`k)xd2(t)
= [xTzm2(t);x
T
um2(t); _x
T
zm2(t); _x
T
um2(t);d
T
m2(t)]
T
9>>>>=>>>>; (4.2.4)
この状態変換行列 ­(y1; y2)を用いて変換されたそれぞれの車両モデルにおいて，図 4-2-2に示す
ように，最大ゲイン曲線が最小となる位置が同じとなる．この特徴を用いて，状態変換された車両
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図 4-2-1 理想車両モデル I，および II.
モデルを線形的に複合した複合理想車両モデルを次式で設計する．
_xm(t) = ¡xm(t) +B(°1Fm1­¡1(`p; `k)xm1(t) + °2Fm2­¡1(`p;¡`k)xm2(t))
¡Dw Äw(t)¡Dm e¢(t) (4.2.5)
xm(t) = °1xm1(t) + °2xm2(t)
= [xTzm(t);x
T
um(t); _x
T
zm(t); _x
T
um(t);d
T
m(t)]
T
°1 =
`p + `k
2`k
; °2 = ¡`p ¡ `k2`kedm(t) = dm1(t)¡ dm2(t)e¢(t) =M¡1u (HT )¡1 `2p¡`2k2`k MDedm(t)
Fm1=(HT )¡1MT (`p; `k)M
¡1
HT (F¡G1)
Fm2=(HT )¡1MT (`p;¡`k)M¡1HT (F¡G2)
fm(t)=
2P
i=1
°iFmi­¡1(`p; (¡1)i¡1`k)xmi(t)
Dm = [02; 02; 02; I2; 02]T
9>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>=>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>;
(4.2.6)
ここで，` kは，複合理想車両モデルの性能を改善するために導入した設計パラメータで，` k = ¡1:3m
と設定している．なお，信号 e¢(t)に含まれる信号 Dedm = [Äµm1(t) ¡ Äµm2(t); 0]T が零となるよう
にフィードバックゲイン G1; G2 が設計されている．ここで，Äµm1(t)，および Äµm2(t)は，二つの理
21
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想車両モデル xm1(t); xm2(t)のピッチング角加速度である．その結果，式 (4.2.5)，(4.2.6)における
信号 e¢(t)は，小さな値となる．
前節において設計した複合理想モデルの重み行列の決定と，性能を検証するため，表 1（第 2章
第 3節）に示す車両パラメータを用い，数値シミュレーションを行った．理想車両モデル I(4.2.1)，
及び，理想車両モデル II(4.2.2)におけるフィードバックゲインG1; G2は，LQ最適制御に基づきノ
ミナル値を用いたノミナル車両モデル
_xN (t)=AxN (t) +Bux(t)¡Dw Äw(t)
xN (t)=[xTNz(t);x
T
Nu(t); _x
T
Nz(t); _x
T
Nu(t);d
T
N (t)]
T
)
(4.2.7)
に関し，
J=
Z 1
0
(qTN`m(t)EqiqN`m(t) + x
T
Ns(t)EsixNs(t)
+xTNz(t)EzixNz(t) + x
T
Nu(t)EuixNu(t)
+uTx (t)Riux(t))dt (4.2.8)
の評価関数を最小化するように設計した．
qN`m(t) = [ÄzN`m(t); ÄµN (t)]
T は位置 ` = `mでのノミナル車両の上下加速度 ÄzN`m(t)，ピッチング
角加速度 ÄµN (t)を表している．さらに，xNs(t) = HxNz(t)¡xNu(t)はサスペンション変位を表し
ている．Eqi; Esi; Ezi; Eui; Ri は重み行列である．設定した重み行列を式 (4.2.9)，(4.2.10)に示す．
Es1=3£ 104I2; Eu1=106I2
Ez1=104I2; R1=10¡7I2
Tq1=I2 ¡ 2D
Eq1=(TTq1)
¡1diag[60; 5]T¡1q1
9>>>>=>>>>; (4.2.9)
Es2=2:86£ 104I2; Eu2=3:15£ 105I2
Ez2=3:15£ 103I2; R2=10¡7I2
Tq2=I2 + 3D
Eq2=(TTq2)
¡1diag[20; 1]T¡1q2
9>>>>=>>>>; (4.2.10)
重み行列は，各重み行列の値を変化させた場合の理想モデル I，IIの傾向を調べ，試行錯誤的に値
を設定している．
次に，設計されたフィードバックゲインG1; G2を用いた二つの理想車両モデルに関し，6[Hz]以
下の路面外乱に対する最大ゲイン線図を図 4-2-3に示す．破線がパッシブ車両の特性を表し，実線
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が車体上の位置 ` = ¡2; 2における理想車両モデルの最大ゲイン線図を表す．図 4-2-3より，車
体上の位置 ` = ¡2; 2[m]近傍において最大ゲインが最小となり，乗り心地が最良となっているこ
とがわかる．次に，設計した二つの理想モデルより線形合成された複合理想車両モデルのゲイン特
性を調べた．車体上の指定位置 `p = ¡0:5; 0:5[m]での複合理想車両モデルの最大ゲイン線図を図
4-2-4に示す．破線がパッシブ車両の特性を表し，実線が設計パラメータ `p を `p = ¡0:5; 0:5[m]
とした場合の理想車両モデルの最大ゲイン線図を表す．図 4-2-4より，設計パラメータ `pを変更す
ることにより簡単に乗り心地が最良となる位置を変更できることがわかる．しかし，`p = 0:5とし
た場合の複合理想モデルのゲイン特性は，車体上の全ての位置においてパッシブ車両のゲイン特性
よりも良いが，`p = ¡0:5[m]とした場合の複合理想車両モデルの最大ゲイン線図は，車体上の位置
`p = 0:5～1[m]付近において，パッシブ車両の最大ゲイン線図よりも最大ゲインの値が高くなる．
また，指定する位置 `p = ¡0:5; 0:5[m]としたとき，乗り心地が最良となる位置が指定した位置と
異なっている．このことを詳しく調べるために，`pを変化させた場合において，乗り心地が最良と
なる位置とその位置での上下加速度の最大ゲインの大きさを調べた．指定した位置 `p と実際に乗
り心地が最良となる位置 `との関係を図 4-2-5に示す．図 4-2-5より，実際に乗り心地を最小にした
い場所に対する `p の値を簡単に算出できることがわかる．
また，設計パラメータ `pを変化させた場合において，ゲインの最小点をプロットした図を図 4-2-6
に示す．図 4-2-6より，設計した複合理想車両モデルは，` = ¡2～2[m]の範囲で車体上の位置を変
化させた場合でも，ゲインの最大値は約 21[dB]以下となっていることが分かる．
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次に，複合理想車両モデルの性能を調べるため，車体上の位置 l = ¡1(lp = ¡0:3)，l = 0(lp = 0:1)，
l = 1(lp = 0:4)[m]における車体の上下加速度，およびピッチング角加速度の時間応答を数値シミュ
レーションにより調べた．車速は v = 100£1000=3600[m=s] = 100[km=h]とし，車両パラメータは，
表 1（第 2章第 3節）の値を用いている．図 3-4-1に示した 1[Hz]，3[Hz]，6[Hz]の路面外乱を走行
した場合の複合理想車両モデルとパッシブ車両の応答を比較した結果を図 4-2-7～4-2-9に示す．各
図において，(a),(c),(e)が車体の上下方向加速度の応答を表し，(b),(d),(f)がピッチング角加速度の
応答を表し，実線が複合理想車両モデル，破線がパッシブ車両を示している．
路面外乱の周波数が 1[Hz]の場合，車体の上下加速度，およびピッチング角加速度の応答は，共に
理想車両モデルの応答がパッシブ車両の応答よりもピーク値が抑えられ，かつ曲線が滑らかになっ
ている．路面外乱の周波数が 3[Hz]の場合，車体の中心位置 l = 0[m]における車体の上下加速度，
およびピッチング角加速度の応答は，車体の上下加速度のピーク値がほぼ同じ値であるが，車体の
上下加速度が零になるまで収束時間は複合理想車両モデルの方が早い．l = ¡1，l = 1[m]において
は，複合理想車両モデルの応答がパッシブ車両の応答よりも小さな値となっている．路面外乱の周
波数が 6[Hz]の場合，車体の中心位置 l = 0[m]における車体の上下加速度，およびピッチング角加
速度の応答は，車体の上下加速度のピーク値がほぼ同じ値であるが，車体の上下加速度が零になる
まで収束時間は複合理想車両モデルの方が早い．l = ¡1，l = 1[m]においても，複合理想車両モデ
ルの応答がパッシブ車両の応答よりも小さな値となっており，また，車体の上下加速度が零になる
まで収束時間は複合理想車両モデルの方が早い．
以上の結果より，路面外乱の周波数が高くなると車体の中心位置 l = 0[m]における複合理想車
両モデルの車体の上下加速度はパッシブ車両の上下加速度に近付くが，l = ¡1，l = 1[m]において
は，車体の上下加速度はパッシブ車両の加速度よりも抑制されている．
上述した複合理想車両モデルの挙動に実車両の挙動を追従させることにより，設計目的が達成で
きる．
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図 4-2-8 複合理想車両モデルとパッシブ車両との比較（3 [Hz])
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図 4-2-9 複合理想車両モデルとパッシブ車両との比較（6 [Hz])
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4.3 路面外乱加速度の推定値を用いた場合の複合理想車両モデルの
性能
第 3章に示した制御システム全体のブロック線図（図 3-3-2）に示すように，複合理想車両モデ
ルの入力には路面外乱の加速度の推定値 bwa(t)を用いている．ここでは，推定器の推定性能に起因
する複合理想車両モデルへの影響を検討する．
第 3章で提案した推定器（3.3.2）により推定された bwa(t)を用いた複合理想車両モデル
_xm(t) = ¡xm(t) +B(°1Fm1­¡1(`p; `k)xm1(t) + °2Fm2­¡1(`p;¡`k)xm2(t))
¡Dw(ewa(t) + Äw(t))¡Dm e¢(t) (4.3.1)
_e´(t) = ®A´ e´(t)¡ ®¡1B´(t) _wa(t) (4.3.2)
における路面外乱速度から複合理想車両モデルの車体中心上下加速度までの伝達関数のゲイン曲線
と，路面外乱加速度の推定値を用いない複合理想モデルのゲイン曲線を比較検討する．
路面外乱速度から車両の中心位置での上下方向加速度までのゲインを縦軸に，横軸に周波数をプ
ロットした結果を図 4-3-1に示す．赤線が状態推定器を用いない場合のゲイン線図を表し，青線が
状態推定器を用いた場合のゲイン線図を表す．設計パラメータ ®の値を大きくしていくと，状態推
定器の推定性能の改善と共に推定値を用いた場合のゲイン特性が改善され，® = 1000で推定値を
用いる場合と用いない場合とのゲイン特性がほぼ一致する．
次に，®の値を決定するために次の数値シミュレーションを行った．人間が不快に感じる周波数
1～6[Hz]において ®の値を変化させ，状態推定を行っている場合の複合理想モデルと，状態推定が
無い場合の複合理想モデルのゲインの誤差の最大値の変化を調べた結果を図 4-3-2に示す．縦軸は
ゲインの差の最大値を表し，横軸が ®である．周波数 1～6[Hz]において，誤差の絶対値が状態推定
器を用いない場合のゲインの最大値に対して 1%以下であれば状態推定器の影響が軽微であるとす
ると，® ¸ 1000の時に誤差が 1%以下となる．ここで，状態推定が無い場合の複合理想モデルのゲ
インの最小値が-3.6[dB]（周波数 5.3[Hz]時）であるため，誤差の絶対値の 1%は 0.036[dB]として
いる．以上の結果より，設計パラメータ ®の値を ® = 1000とし，以降の解析ではこの値を用いる．
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4.4 アクティブサスペンションコントローラ
4.4.1 軌道追従誤差システムの導出
実際の車両の挙動を複合理想車両モデルの挙動に追従させることにより，制御目的が達成される．
そこで，ここでは，実際の車両と複合理想車両との軌道追従誤差システムを導出する．
まず，以下の追従誤差を定義する．
exz(t) = xz(t)¡ xzm(t)exu(t) = xu(t)¡ xum(t)
_exz(t) = _xz(t)¡ _xzm(t)
_exu(t) = _xu(t)¡ _xum(t)ed(t) = d(t)¡ dm(t)
9>>>>>>=>>>>>>;
(4.4.1)
ここで，式 (4.4.1)，および式 (2.3.1)より，以下の追従誤差システムが得られる．
Äexz(t) = ed(t);
_ed(t) =M¡1HT (Fx(t) + ux(t))¡ _dm(t)
Äexu(t) = ¡Kuexu(t)¡M¡1u (HT )¡1Med(t) +¢u(t)
¢u(t) = e¢(t)¡M¡1u (HT )¡1fMdm(t)e¢(t) =M¡1u (HT )¡1 `2p¡`2k2`k MDedm(t)
9>>>>>>>>>>>=>>>>>>>>>>>;
(4.4.2)
この誤差システムにおいて，制御入力ux(t)を用いて exz(t)，ed(t)を安定とできる追従コントロー
ラを簡単に設計できる．しかし，このとき，exu(t)に振動が発生するという問題がある．この問題
を解決できるコントローラを設計するため，次に示す新しい信号を定義する．
»0(t) = exz(t)¡ (MuH)¡1L¡1· ¯(s+ ®u)L[exu(t)]
¸
(4.4.3)
ここで ®u と ¯ は設計パラメータである．式 (4.4.2)，式 (4.4.3)より，次に示す誤差信号を得る．
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L[exz(t)] = L[»0(t)]¡ ¯(MuH)¡1Au(s)¡1M¡1u (HT )¡1ML[¹(t)]
+ ¯(MuH)¡1Au(s)¡1L[¢u(t)]
L[exu(t)] = Au(s)¡1(s+ ®)L[¢u(t)]
¡Au(s)¡1(s+ ®)M¡1u (HT )¡1ML[¹(t)]
L[ed(t)] = L[¹(t)]¡ ¯s2(MuH)¡1Au(s)¡1DML[¹(t)]
+ ¯s2(MuH)¡1Au(s)¡1L[¢u(t)]
¹(t) = Ä»0(t)
Au(s) = (s+ ®)(s2I2 +Ku) + ¯s2((MuH)T )¡1M(MuH)¡1
9>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>=>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>;
(4.4.4)
式 (4.4.4)に示す誤差信号を安定的に小さな値に収束させるために，式 (4.4.3)に示す信号を用い，
次の新しい誤差信号を導入する．
»(t) = »0(t) + 2 _»0(t) + Ä»0(t) (4.4.5)
ここで，誤差信号 »0(t)， _»0(t)，Ä»0(t)のノルムを安定化し，小さな値に収束させるロバストコント
ローラを開発すれば，式 (4.4.1)で与える追従誤差も小さくなる．
式 (4.4.1)～(4.4.4)を用いると，次の追従誤差システムを得る．
_»(t) =M¡1
½
HTux(t) + £m!m(t) + £»»(t) +H»x»(t)
¾
_x»(t) = J»x»(t) +K»»(t); J» 2 R10£10; K» 2 R10£2; x»(t) 2 R10
£m!m(t) = HTFxm(t)¡HTfm
+ L¡1
h
f¯(FH1 + sFH3 + s2FH5 ¡ s3M)(MuH)¡1
+ (s+ ®u)(FH2 + sFH4)gAu(s)¡1¢u(s)
i
£» = (2M + FH5 +DM )
H»x»(t) = L¡1
h
H»L[x»(t)]
i
=L¡1
"
1
(s+ 1)2
6X
i=1
H»i(s)L[»(t)]
#
H»1(s) = FH1
H»2(s) = (M + FH3)s
H»3(s) = ¡(2s+ 1)(2M + FH5)
H»4(s) = ¡(s2FH1 + s3FH3 + s4FH5)¯(MuH)¡1Au(s)¡1DM
H»5(s) = ¡s2(s+ ®u)(FH2 + FH4s)Au(s)¡1DM
H»6(s) =M(MuH)¡1Au(s)¡1
³
¯s5DM ¡ (s+ 1)2Au(s)(MuH)M¡1DM
´
£m 2 R2£2; £» 2 R2£2
9>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>=>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>;
(4.4.6)
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行列 £m，£»，H» は未知のシステムパラメータ，実車両と理想車両とのシステムパラメータ誤
差から構成される未知定数行列である．また，J» は，(s + 1)2det[Au(s)] = 0の根を固有値に持つ
行列である．
ここで，多項式行列Au(s)の行列式がフルヴィッツ多項式であり，誤差信号 »(t)が安定であるとき，
追従誤差 (4.4.1)は安定となる．特に，¢u(t)に含まれるシステムパラメータ誤差 eKu = Ku ¡Ku，
fM =M ¡M が零の場合，Dedm(t)が零となるように設計されているので，追従誤差のノルムが素
早く小さくなるようにサスペンションコントローラを設計すれば，(4.4.1)，(4.4.2)で定義された追
従誤差はほぼ零となり，実車両モデルは複合理想車両モデルに追従する．
4.4.2 コントローラの開発
まず，多項式行列 Au(s)の行列式がフルビッツ多項式であることを以下の補題にて示す．次に，
誤差信号 »(t)が安定となるような新しいロバストコントローラを提案する． eKu 6= O2，fMu 6= O2
の場合の乗り心地特性に関しては，第 4章第 6節において数値シミュレーションを用いた検証を行
う．
補題 任意の正の設計パラメータ ®u，正定行列Mb，正定行列Kuに対し，多項式行列 Au(s)の行
列式はフルヴィッツ多項式である．
補題の証明
次の式で表されるシステムを考える．
_z(t) = AZz(t); z(t) = [z1(t)T ; z2(t)T ; z3(t)T ]T
AZ =
264 O2 I2 O2O2 O2 I2
¡®uKu ¡Ku ¡ Lb
375
Lb = ®uI2 +Mb; Mb = ¯
¡
(MuH)T
¢¡1
M(MuH)¡1
9>>>>>>>>=>>>>>>>>;
(4.4.7)
ここで，行列 Lbは，正の設計パラメータ ®uの値に関わらず正定である．もし，システム (4.4.7)が
漸近安定であるならば，多項式Au(s)はフルビッツ多項式となる．補題を証明するために，®u > 0，
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M > 0，Mu > 0，Ku > 0である場合，システム (4.4.7)が漸近安定であることを示す．そのため
に，式 ATZPZ + PZAZ = ¡Qで表される正定行列 PZ，および Qが存在することを示す．
行列 PZ を
PZ =
264 (1 + °u®u)Ku Lb +
°u®u
± Ku I2
Lb + °u®u± Ku °u(Lb +
1
±Ku) °uI2
I2 °uI2
°u
± I2
375
± = ®u + 0:5¸min[Mb]
9>>>>>=>>>>>;
(4.4.8)
°u > max
½ kLbk2
¸min[Ku]¸min[Lb]
;
2±(2kLbk+ ¸min[Lb]) + 2kLbk2
¸min[Ku]¸min[Mb]
; ±
kLbk+
pkLbk2 + ¸min[Ku]
¸min[Ku]¸min[Mb]
¾
(4.4.9)
で与える．まず，行列 PZ が正定行列であることを示す．
新しいベクトル y(t) =
£kz1(t)k; kz2(t)k; kz3(t)k¤T を定義したとき，
°u®uz
T
1 Kuz1 + 2
®u°u
±
zT1 Kuz2 +
°u
±
zT2 Kuz2 ¸
°u®
2
u
±
zT1 Kuz1 + 2
®u°u
±
zT1 Kuz2 +
°u
±
zT2 Kuz2 ¸ 0
(4.4.10)
の関係より次式を得る．
z(t)TPZz(t) ¸ y(t)T
264 ¸min[Ku] ¡ kLbk ¡1¡kLbk °u¸min[Lb] ¡ °u
¡1 ¡ °u °u±
375y(t) (4.4.11)
式 (4.4.9)より，°u は次の関係式を満たす．
°u >
kLbk2
¸min[Ku]¸min[Lb]
; and °u >
2±(2kLbk+ ¸min[Lb]) + 2kLbk2
¸min[Ku]¸min[Mb]
; (4.4.12)
関係式 ¸min[Lb] = ®u + ¸min[Mb]，および，式 (4.4.9)より，行列264 ¸min[Ku] ¡ kLbk ¡1¡kLbk °u¸min[Lb] ¡ °u
¡1 ¡ °u °u±
375 (4.4.13)
の主座小行列式はすべて正であることが分かる．したがって，行列PZは任意の®u > 0，Mb，Ku > 0
に対して正定行列となる．
次に，次式で定義する行列 Qについて考える．
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Q = ¡ATZPZ ¡ PZAZ =
264 2®uKu O2 O2O2 Q22 ¡ I2
O2 ¡ I2 Q33
375
Q22 =
°u¸min[Mb]
±
Ku ¡ 2Lb
Q33 = 2°u
³1
±
Lb ¡ I2
´
9>>>>>>>>>>=>>>>>>>>>>;
(4.4.14)
Ku が正定行列であり，®u が正定値であることを考慮に入れれば，行列 Qの部分行列
Q2 =
"
Q22 ¡ I2
¡ I2 Q33
#
(4.4.15)
が正定行列となれば，行列Qが正定行列となることが分かる．以下に，行列Q2が正定行列となる
ことを示す．
xq(t) = [z1(t);z2(t)]T，yq(t) = [kz1(t)k; kz2(t)k]T と定義したとき，
xq(t)
"
Q22 ¡ I2
¡I2 Q33
#
xq(t) · yq(t)TQzyq(t)
Qz =
"
°u
± ¸min[Mb]¸min[Ku]¡ 2kLbk ¡ 1
¡1 °u± ¸min[Mb]
#
9>>>>>>=>>>>>>;
(4.4.16)
を得る．°u が，
°u > ±
kLbk+
pkLbk2 + ¸min[Ku]
¸min[Ku]¸min[Lb]
; and °u >
2±kLbk
¸min[Ku]¸min[Mb]
(4.4.17)
の関係を満足することにより，行列 Qz の主座小行列式が全て正となることが分かる．このことよ
り，行列 Qが任意の ®u > 0，Mb，Ku > 0に対して正定行列となることが分かる．
以上より，任意の ®u > 0，Mb，Ku > 0に対して，ATZPZ + PZAZ = ¡Qを満足する正定行列
Pz，Qが存在することが分かる．
(証明終)
式 (4.4.5)の追従誤差システムを安定化し，追従誤差ノルムを小さくする次式のサスペンションコ
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ントローラを提案する．
u(t) = L¡1
·
1
s+ 1
L[ux(t)]
¸
= ¡(HT )¡1(°I2 +£»)L¡1
·
2s
s+ 1
L[exz(t)]¡ s
s+ 1
(MuH)¡1
¯s
s+ ®u
L[exu(t)]¸
+ u2(t)
_u2(t) = ¡u2(t)
¡ (HT )¡1L¡1
·
(°I2 +£»)
³
L[»0(t)] + L[ed(t)]¡ 2(MuH)¡1 ¯ss+ ®uL[exu(t)]
´
+£mL[!m(t)]
¸
9>>>>>>>>>>>>>>>>>=>>>>>>>>>>>>>>>>>;
(4.4.18)
行列 ²は，行列 ²の各要素がノミナル値である既知行列を表し，設計パラメータ °は追従性能を改
善するために導入している．ここで，提案するアクティブサスペンションコントローラでは，従来
法では必要であった車体と路面との距離の変化 _xz(t)，ならびにタイヤ撓み速度 _xu(t)を用いてい
ない．このことにより，本提案コントローラでは，これらの信号の推定を必要としない．
アクティブサスペンションコントローラを (4.4.18)で構成したとき，入力 ux(t)は，
ux(t) = ¡(HT )¡1
½
°»(t) + £m!m(t) + £»»(t)
¾
(4.4.19)
と表現される．
4.4.3 ロバスト追従コントローラの安定性と制御性能
コントローラ (4.4.18)を用いた閉ループシステムにおいて，以下の定理が成り立つ．
定理 2 設計パラメータ ° が
2° ¡ ¸max[M ] ½»1 > 0
½»1 = 1 + kM¡
1
2 k2kH»k2 + 2ke£»kkM¡ 12 k2 + kP»k2kK»k2M¡ 12 k2
9=; (4.4.20)
を満足するならば，コントローラ (4.4.18)を用いた追従誤差システムは安定になる．
定理 2の証明
誤差信号 »(t)の安定性を調べるために，以下の正定値関数 V (t)を設定し，その微分値を調べる．
V (t) = V1(t) + V2(t)
V1(t) = »(t)TM»(t); V2(t) = x»(t)TP»x»(t)
9=; (4.4.21)
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ここで，行列 P» は，以下のリアプノフ方程式を満足する正定行列解である．
J»
TP» + P»J» = ¡3I10 (4.4.22)
正定値関数 (4.4.21)を微分すれば，
_V (t) = 2»(t)TM _»(t) + 2x»(t)TP» _x»(t)
= ¡2°»(t)T »(t) + 2»(t)T e£m!m(t) + 2»(t)T e£»»(t) + 2»(t)TH»x»(t)
+ x»(t)T (J»TP» + P»J»)x»(t) + 2x»(t)P»K»»(t)
9>>>>=>>>>; (4.4.23)
を得る．ここで，以下の関係 (4.4.24)を用いると，
¡2°»(t)T »(t) · ¡ 2° 1
¸max[M ]
»(t)TM»(t)
2»(t)T e£m!m(t) = 2»(t)TM 12M¡ 12 e£m!m(t) · »(t)TM»(t) + kM¡ 12 k2ke£mk2k!m(t)k2
2»(t)T e£»»(t) = 2»(t)TM 12M¡ 12 e£»M¡ 12M 12 »(t) · 2kM¡ 12 k2ke£»k»(t)TM»(t)
2»(t)TH»x»(t) = 2»(t)TM
1
2M¡
1
2H»x»(t) · kH»k2kM¡ 12 k2»(t)TM»(t) + kx»(t)k2
2x»(t)P»K»»(t) = 2x»(t)P»K»M¡
1
2M
1
2 »(t)
· kx»(t)k2 + kP»k2kK»k2kM¡ 12 k2»(t)TM»(t)
¡x»(t)Tx»(t) · ¡ 1
¸max[P»]
x»(t)TP»x»(t)
9>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>=>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>;
(4.4.24)
式 (4.4.23)より，以下の式が得られる．
_V (t) · ¡
(
2°
¸max[M ]
¡ ½»1
)
V1(t)¡ 1
¸max[P»]
V2(t) + ½»2
½»2 = kM¡
1
2 k2ke£mk2k!m(t)k2
9>>>=>>>; (4.4.25)
式 (4.4.20)より，2° ¡ ¸max[M ] ½»1 > 0であるので，次式を得る．
V (t) · e¡±tV»(0) +
½»2
±
± = min
½
2°
¸max[M ]
¡ ½»1;
1
¸max[P»]
¾
9>>>=>>>; (4.4.26)
以上より，追従誤差システム (4.4.5)は安定となることが示される．
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(証明終)
定理 2によりシステムの安定性は示されたが，システムの制御性能の解析が示されていない．制
御性能を詳しく調べるため，次の系を示す．
系 1 コントローラ (4.4.18)を用いて制御されたアクティブサスペンションシステムにおいて，設計
パラメータ ° が式 (4.4.20)を満足しているものとする．このとき，次の不等式が成り立つ．
k»(t)k2 · ¸max[M ] ½»4¡
2° ¡ ¸max[M ] ½»3
¢
¸min[M ]
(4.4.27)
　ここで，½»i; i = 1; 3; 4は，° に無関係の正の定数である．
系 1の証明
新しい正定値関数 V»(t)を，
V»(t) = »(t)TM»(t) (4.4.28)
とおく．式 (4.4.25)の導出と同様の解析を用いることにより次式を得る．
_V»(t) · ¡
(
2°
¸max[M ]
¡ ½»3
)
V»(t) + ½»4 (4.4.29)
ここで，½»3，½»4 は，
1 + kM¡ 12 k2kH»k2 + 2ke£»kkM¡ 12 k2 = ½»3
kM¡ 12 k2ke£mk2k!m(t)k2 + kx»(t)k2 · ½»4
9>=>; (4.4.30)
を満足する ®に無関係に定まる正定値である．なお，式 (4.4.20)より，2° ¡ ¸max[M ] ½»1 > 0とな
るので，
V»(t) · e¡
©
2°
¸max[M]
¡½»3
ª
tV»(0) +
½»4
2°
¸max[M ]
¡ ½»3
(4.4.31)
の関係を得る．ここで，仮定 A5より車両の初期状態は零となるので V»(0) = 0を代入すると，
V»(t) ·
½»4
2°
¸max[M ]
¡ ½»3
(4.4.32)
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が得られる．ここで，
¸min[M ]»(t)T »(t) = ¸min[M ]k»(t)k2 · V»(t) (4.4.33)
の関係より，式 (4.4.27)を得ることができる．
(証明終)
系 1より，以下の結論を得る．
R2 車両のシステムパラメータが変動したとしても，サスペンションシステムは安定であり，設
計パラメータ ° を用いて追従誤差 k»(t)kの追従性能を改善できる．
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図 4-5-1 制御システムのブロック線図.
4.5 数値シミュレーションを用いた制御性能の検証
設計したアクティブサスペンションコントローラを用いた制御システムのブロック線図を図 4-5-1
に示す．コントローラの性能を検証するために，指定位置 l = ¡1 (lp = ¡0:3)，l = 0 (lp = 0:1)，
l = 1 (lp = 0:4) における車両の最大ゲイン線図を調べた．車両のパラメータは，表 1（第 2 章
第 3節）に示された値を用い，複合理想車両モデルは，第 4章第 2節で設計したモデルを用いる．
設計パラメータを ® = 1000; ®u = 10; ¯ = 10 とした場合において, コントローラゲイン ° を，
° = 3 £ 105; 3£ 106; 3£ 107; 3£ 108 と変化させたときの最大ゲイン線図を図 4-5-2に示す．横軸
が車体上の位置，縦軸が車体上の各位置におけるゲインの最大値を表す．破線，赤い実線，黒い実
線は，それぞれパッシブ車両，複合理想車両モデル，車両の最大ゲイン線図を示している．
図より，コントローラゲイン °を増加させると，制御された車両の特性が複合理想車両モデルの
特性に近付くことがわかる．° = 3 £ 107 以上では，制御された車両の特性が複合理想車両モデル
とほぼ一致し，優れた制御性能が得られていることが分かる．
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図 4-5-2 制御システムのゲイン特性の変化.
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次に，設計したコントローラを用い，図 3-4-1に示した路面外乱を v = 100£ 1000=3600[m=s]で
走行した場合の車体の上下方向加速度の時間応答を数値シミュレーションにて調べた．車体上の指
定位置は，l = §1:5，§ 1，§ 0:5，0[m]とした（図 4-5-3(a)～4-5-9(a)）．車両のパラメータは，表 1
（第 2章第 3節）に示された値を用い，複合理想車両モデルは，第 4章第 2節で設計したモデルを
用いる．設計パラメータは，® = 1000; ®u = 10; ¯ = 10; ° = 3 £ 107 とした．得られた結果を
図 4-5-3～4-5-9に示す．横軸は時間，縦軸は車両の上下方向加速度を表す．点線はパッシブ車両の
応答を表し，実線は制御された車両の応答を表す．
図 4-5-3～4-5-9より，指定位置 l = §1:5;§1;§0:5[m]において，パッシブ車両より制御された車
両の方が上下方向加速度が抑制され，乗り心地が改善されていることが分かる．指定位置を車体中
心 l = 0[m]とした場合，路面外乱の周波数が 3，6[Hz]のとき，第 4章第 2節の図 4-2-5(c)～4-2-7(c)
で示した結果から予想されるとおり，制御された車両とパッシブ車両の上下方向加速度はほぼ同じ
値である．しかし，車体の上下加速度が零になるまでの収束時間は制御された車両の方が速い．
以上の結果より，乗り心地を改善したい車体上の指定を設計パラメータ lpの値を変えることによ
り，指定位置における乗り心地性能を良好にすることができることがわかる．
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(a) 車体上の指定位置
図 4-5-3 点 P (l = ¡1:5[m])における上下方向加速度の応答.
45
CP
1−=l
(b) 路面外乱が1 [Hz]の場合
(c) 路面外乱が3 [Hz]の場合 (d) 路面外乱が6 [Hz]の場合
(a) 車体上の指定位置
0 1 2
[m/s2]
[s]
0 1 2
[m/s2]
[s]
0 1 2
[m/s2]
[s]
-8
-6
-4
-2
0
2
4
6
-5
-4
-3
-2
-1
0
1
2
3
4
-1
0
1
図 4-5-4 点 P (l = ¡1[m])における上下方向加速度の応答.
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48
CP
5.0=l
0 1 2
[m/s2]
[s]
-3
-2.5
-2
-1.5
-1
-0.5
0
0.5
1
1.5
2
-5
-4
-3
-2
-1
0
1
2
3
4
0 1 2
[m/s2]
[s]
0 1 2
[m/s2]
[s]
-1
0
1
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(a) 車体上の指定位置
図 4-5-7 点 P (l = 0:5[m])における上下方向加速度の応答.
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(a) 車体上の指定位置
図 4-5-8 点 P (l = 1[m])における上下方向加速度の応答.
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4.6 システムパラメータ変動に対するロバスト性能の検証
車両のシステムパラメータの未知変動に対する制御システムのロバスト性を示すために，数値シ
ミュレーションを行った．設計パラメータは，® = 1000; ®u = 10; ¯ = 10; ° = 3£ 107とし，車
体上の指定位置 l = ¡1(lp = ¡0:3); 0(lp = 0:1); 1(lp = 0:4)[m]において，サスペンションのバネ
剛性K，ダンパの減衰特性 C，車両重量M ,慣性モーメント ic，重心位置 hを変化させた場合の制
御車両の最大ゲイン線図の変化を調べた．K，C，M，ic，hのノミナル値を，0.8倍した場合の最
大ゲイン線図を細線に，等倍の場合の最大ゲイン線図を中線に，1.2倍した場合の最大ゲイン線図
を太線で示す．
車両重量M をM = (0:8M; M; 1:2M)と変化させた場合の制御車両の最大ゲイン線図を図 4-6-1
に示す．図より，指定位置 l = 1(lp = 0:4)[m]とした場合，車体重量が重いほど最大ゲインの値が
低下し乗り心地性能が向上する傾向を示すが，約 0.1[dB]の変化であるため，乗り心地性能への影
響は軽微であることがわかる．また，指定位置 l = ¡1(lp = ¡0:3)，0(lp = 0:1)とした場合，最大
ゲイン線図の変化が小さく，乗り心地性能への影響が軽微であることがわかる．この結果より，車
両重量M の変化が制御車両のゲイン特性へ与える影響は軽微であることが分かる．
慣性モーメント ic を ic = (0:8ic; ic; 1:2ic)と変化させた場合の制御車両の最大ゲイン線図を図
4-6-2に示す．図より，指定位置 l = 0(lp = 0:1); 1(lp = 0:4)[m]とした場合，車体重量が重いほど
最大ゲインの値が増加する傾向を示すが，0.1[dB]以下の変化であるため，乗り心地性能への影響は
軽微であることがわかる．また，指定位置 l = ¡1(lp = ¡0:3)とした場合，車体重量が重いほど最
大ゲインの値が低下し乗り心地性能が向上する傾向を示すが，0.1[dB]以下の変化であるため，最大
ゲイン線図の変化が小さく，乗り心地性能への影響が軽微であることがわかる．この結果より，慣
性モーメント ic の変化が制御車両のゲイン特性へ与える影響は軽微であることが分かる．
図 4-6-3，および図 4-6-4 より，サスペンションのバネ剛性 K，およびダンパの減衰特性 C を
K = (0:8K; K; 1:2K)，および C = (0:8C; C; 1:2C)と変化させた場合，ゲイン特性はほとんど変
化しない．したがって，スペンションのバネ剛性 K，およびダンパの減衰特性 C の変化は，制御
車両のゲイン特性に影響が無い．
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重心位置 h を h = (h ¡ 0:1; h; h + 0:1) と変化させた場合の制御車両の最大ゲイン線図を図
4-6-5に示す．(h ¡ 0:1)，(h)，(h + 0:1)の場合をそれぞれ細線，中線，太線で示す．指定位置を
l = 1(lp = 0:4)，および l = ¡1(lp = ¡0:3)[m]とした場合，車体上の位置が-2[m]近傍でゲイン特
性の変化が大きくなるが，一般的な車両における搭乗者の着座位置は§1:5[m]以内であるため，影
響はないと考えられる．したがって，重心位置 hの変化は，制御車両のゲイン特性に与える影響は
軽微である．
これらの結果を基に，乗り心地性能の悪化が懸念される組合せ (M = 0:8M; ic = 1:2ic; h =
h¡ 0:3)とした場合の制御車両の最大ゲイン線図を図 4-6-6に示す．太線がシステムパラメータを変
化させた場合の制御車両，細線がノミナル車両を表す．図 4-6-6より，指定位置 l = 1(lp = 0:4)[m]
とした場合，最大ゲインの値が増加するが，約 0.5[dB]の差であるため，影響は軽微である．また，
l = ¡1(lp = ¡0:3); 0(lp = 0:1)とした場合，最大ゲインの値が変化するが，0.1[dB]以下の変化で
あるため影響は軽微である．
以上の結果より，開発した制御システムは，サスペンションのバネ剛性K，ダンパの減衰特性C，
車両重量M , 慣性モーメント ic，重心位置 hの未知変動に対し，強いロバスト性を持つことが分
かる．
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図 4-6-1 車体重量M が変化した場合の最大ゲイン線図の変化．
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55
-2 -1 0 1 2
20
21
22
23
24
[m]
4.0=
p
l
3.0−=
p
l
-2 -1 0 1 2
20
21
22
23
24
[dB]
[m]
0=
p
l
[dB]
Passive vehicle
Passive vehicle
(a) )4.0(1),3.0(1 ==−=−=
pp
llll 　　
)1.0(0 ==
p
ll(b) 
図 4-6-3 バネ剛性K が変化した場合の最大ゲイン線図の変化．
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図 4-6-4 ダンパの減衰特性 C が変化した場合の最大ゲイン線図の変化．
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図 4-6-5 重心位置 hが変化した場合の最大ゲイン線図の変化．
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図 4-6-6 車体重量M，慣性モーメント ic，重心位置 hが変化した場合の最大ゲイン線図の変化．
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第5章 計測ノイズの制御性能への影響
　
5.1 計測ノイズを含む計測信号
第 2章第 5節に示したように，本研究では，車体上下加速度，サスペンション変位，タイヤ上下
加速度が計測できることを仮定している．以下の数値シミュレーションを用いた検討では，比較的
安価に入手可能な市販センサ [38]¡[40] の使用を想定し，センサの計測精度に起因する計測ノイズの
絶対値の最大値を，加速度センサは 0.05[m/s2]，力センサは 0.12[N]，位置センサは 1£ 10¡5[m]に
設定している．なお，以下では，計測ノイズを含む計測信号 ²を，y²(t) = ²+ "²(t)と表現する．
この計測ノイズに関し次の仮定を設ける．
A7 計測ノイズならびにその時間微分は有界である．
各計測信号は，yÄz(t) = Äz(t)+"Äz(t)，yÄzu(t) = Äzu(t)+"Äzu(t)，yxs(t) = xs(t)+"xs(t)，yf (t) =
f(t)+"f (t)と表現される．なお，外乱 "i(t)は, "Äz(t) = 0:05±Äz(t)， "Äzu(t) = 0:05±Äzu(t)， "xs(t) =
1£ 10¡5±xs(t)，"f (t) = 0:12±f (t)である．ここで， j±²(t)j · 1である．
計測信号 y²(t) を用いた場合，タイヤの撓み xu(t)，車体と路面間の変位 xz(t) は，式 (3.3.1)，
(3.3.2)より以下のように生成できる．
yxu(t) = ¡K¡1u
³
yÄzu(t) +M¡1u yf (t)
´
= xu(t) + "xu(t)
"xu = ¡K¡1u
³
"Äzu(t) +M¡1u "f (t)
´
9>=>; (5.1.1)
yxz(t) = H¡1
³
yxs(t) + yxu(t)
´
= xz(t) + "xz(t)
"xz(t) = H¡1
³
"xs(t) + "xu(t)
´
9>=>; (5.1.2)
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図 5-1-1 計測ノイズ "(t)を導入したブロック線図.
図 5-1-1に，計測ノイズを含んだ制御システムの構成を示す．y(t)は計測信号から生成される信
号ベクトル y(t) = [yÄz(t); yÄzu(t); yxs(t); yf (t)]T であり，"(t)は，計測ノイズで生成される信号
ベクトル "(t) = ["Äz(t); "Äzu(t); "xs(t); "f (t)]である．
5.2 計測ノイズが存在する場合の推定器の性能解析
5.2.1 状態推定器の構成
第 3章第 3節において提案した状態推定器 (3.3.2)により生成される信号を，計測ノイズが含まれ
る信号で置き換えれば，次式の状態推定器を得る．
b´(t) = (3®C´ + 2®B´)Hyxz(t) + ³(t)
_³(t) = A´ b´(t) + C´yÄz(t)
³(0) = [0 0]T
A´=
"
¡3I2 I2
¡2I2 O2
#
; B´ = [O2 I2]T ; C´ = [I2 O2]T
9>>>>>>>=>>>>>>>;
(5.2.1)
式 (5.2.1)を微分し，e´(t) = ´(t) ¡ b´(t)で表される推定誤差 e´(t)を用い，第 3章第 4節と同様の
解析により次式が得られる．
_e´(t) = ®A´ e´(t)¡ ®L _"xz ¡ C´"Äz(t)¡ ®¡1B´ _wa(t)
L = [3I2; 2I2]T
)
(5.2.2)
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5.2.2 推定誤差性能
計測ノイズを含んだ状態推定器の推定性能を解析する．推定誤差方程式 (5.2.2)に基づき，正定値
関数 V (t) = e´(t)TP e´(t)の時間微分を解析することにより，推定性能に関して以下の定理を得る．
ここで，P は式 (5.2.3)に示すリアプノフ方程式の実正定行列解である．
A´
TP + PA´ = ¡6I4
A´=
"
¡3I2 I2
¡2I2 O2
# 9>=>; (5.2.3)
定理 3 状態推定誤差に関し，以下の不等式が成立する．
kewak2 · ®2(½xs + ½Äzu + ½f ) + ½Äz + ®¡2½ _wa (5.2.4)
ここで，ewa(t) = wa(t)¡ bwa(t)である．なお，½²は，計測信号から生成された信号 ²の計測ノイ
ズに起因して定まる正定値である．
定理 3の証明: 式 (5.2.3)に示す実正定行列解 P を用いた正定値関数を
V (t) = e´(t)TP e´(t) (5.2.5)
とおくと，V (t)の時間微分は次式となる．
_V (t) = ¡6®e´(t)e´(t)T
¡ 2®e´(t)TPLH¡1 _"xs(t)
+ 2®e´(t)TPLH¡1K¡1u _"Äzu(t)
+ 2®e´(t)TPLH¡1K¡1u M¡1u _"f (t)
¡ 2e´(t)TPC´"Äz(t)
¡2®¡1 e´(t)TPB´ _wa(t) (5.2.6)
ここで，
¡2®e´(t)TPLH¡1 _"xs(t) · ®e´(t)e´(t)T + ®kPLH¡1k2k _"xs(t)k2
2®e´(t)TPLH¡1K¡1u _"Äzu(t) · ®e´(t)e´(t)T + ®kPLH¡1K¡1u k2k _"Äzu(t)k2
2®e´(t)TPLH¡1K¡1u M¡1u _"f (t) · ®e´(t)e´(t)T + ®kPLH¡1K¡1u M¡1u k2k _"f (t)k2
¡2e´(t)TPC´"Äz(t) · ®e´(t)e´(t)T + ®¡1kPC´k2k"Äz(t)k2
¡2®¡1 e´(t)TPB´ _wa(t) · ®e´(t)e´(t)T + ®¡3kPB´k2k _wa(t)k2
9>>>>>>>>>>>>>>>>=>>>>>>>>>>>>>>>>;
(5.2.7)
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の関係を用いると，次式を得る．
_V (t) · ¡®e´(t)e´(t)T + ®kPLH¡1k2k _"xs(t)k2 + ®kPLH¡1K¡1u k2k _"Äzu(t)k2
+ ®kPLH¡1K¡1u M¡1u k2k _"f (t)k2 + ®¡1kPC´k2k"Äz(t)k2 + ®¡3kPB´k2k _wa(t)k2
(5.2.8)
ここで，
1
¸max[P ]
e´(t)TP e´(t) · e´(t)T e´(t) (5.2.9)
の関係，ならびに
¸max[P ]
¸min[P ]
kPLH¡1k2k _"xs(t)k2 · ½xs
¸max[P ]
¸min[P ]
kPC´k2k"Äz(t)k2 · ½Äz
¸max[P ]
¸min[P ]
kPLH¡1K¡1u M¡1u k2k _"f (t)k2 · ½f
¸max[P ]
¸min[P ]
kPLH¡1K¡1u k2k _"Äzu(t)k2 · ½Äzu
¸max[P ]
¸min[P ]
kPB´k2k _wa(t)k2 · ½ _wa
9>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>=>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>;
(5.2.10)
の関係を満足する設計パラメータ ®に無関係に定まる正定値 ½i を用いると，
_V (t) · ¡® 1
¸max[P ]
V (t) + ®
¸min[P ]
¸max[P ]
½xs + ®
¸min[P ]
¸max[P ]
½Äzu + ®
¸min[P ]
¸max[P ]
½f
+®¡1
¸min[P ]
¸max[P ]
½Äz + ®
¡3 ¸min[P ]
¸max[P ]
½ _wa
(5.2.11)
を得る．したがって，以下の式が得られる．
V (t) · e¡® 1¸max[P ] tV (0) + ¸min[P ]
n
½xs + ½Äzu + ½f + ®
¡2½Äz + ®
¡4½ _wa
o
(5.2.12)
ここで，仮定 A5より車両の初期状態は零となるので V (0) = 0を代入する．
V (t) · ¸min[P ]
n
½xs + ½Äzu + ½f + ®
¡2½Äz + ®
¡4½ _wa
o
(5.2.13)
また，
¸min[P ]e´(t)T e´(t) · e´(t)TP e´(t) = V (t) (5.2.14)
の関係を用いると，
e´(t)T e´(t) · ½xs + ½f + ½Äzu + ®¡2½Äz + ®¡4½ _wa (5.2.15)
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となり，定理 3が得られる (証明終)．
定理 3より，以下の結論を得る．
R3 　路面外乱の加速度に関する推定誤差 ewa(t)において，設計パラメータ ®を大きくしたと
き，計測ノイズ "Äz(t)の推定誤差への影響は小さくなるが，計測ノイズ "xs(t)，"f (t)，なら
びに "Äzu(t)の推定誤差への影響が大きくなる可能性がある．
次節において，設計パラメータ ®を大きくしたときの計測外乱の計測誤差への影響を，数値シ
ミュレーションを用いて検証する．
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5.3 計測ノイズの複合理想車両モデルへの影響
図 5-1-1に示すように，複合理想車両モデルへは，計測ノイズが含まれた信号を用いて推定され
た路面外乱加速度が入力される．前節で述べたように，設計パラメータ ®を大きく設定したときに
計測ノイズの路面外乱推定値が増加する可能性がある．この計測ノイズの影響が，複合理想車両モ
デルの性能へ与える影響を数値シミュレーションを用いて検討する．表 1（第 2章第 3節）に示さ
れる車両パラメータ値を用い，複合理想車両モデルは，第 4章第 2節で設計したモデルを用いる．
車体上の位置 l = ¡1(lp = ¡0:3); 0(lp = 0:1); 1(lp = 0:4)[m]におけるゲイン特性を検討した結果
を，図 5-3-2～図 5-3-4に示す．各図において，横軸は路面外乱速度 _w(t)あるいは計測ノイズ ±i(t)
の周波数を示している．縦軸は，路面外乱速度 _w(t)あるいは計測ノイズ ±i(t)から複合理想モデル
の車体上の位置 l = ¡1(lp = ¡0:3); 0(lp = 0:1); 1(lp = 0:4)[m]における上下加速度までの伝達関
数のゲインを示している．破線は，路面外乱の速度から車体上の指定位置における複合理想車両モ
デルの上下方向加速度までの伝達関数のゲイン線図を示す（図 5-3-1(a)の赤で示された範囲）．路
面外乱速度に対するゲイン特性は，設計者が設計したゲイン特性である．このゲインの大きさに比
べ，各ノイズに関するゲインが小さければ，複合理想車両モデルの性能に変化が無いことを意味す
る．実線は，各計測センサのノイズから理想車両モデルの上下方向加速度までの伝達関数のゲイン
線図を表す（図 5-3-1(b)の青色で示された範囲）．図 5-3-2(b)～図 5-3-4(b)は，車体の上下加速度セ
ンサのノイズに関するゲイン線図，図 5-3-2(c)～図 5-3-4(c)は，バネ下質量の上下加速度センサの
ノイズに関するゲイン線図，図 5-3-2(d)～図 5-3-4(d)は，サスペンションの位置センサのノイズに
関するゲイン線図，図 5-3-2(e)～図 5-3-4(e)は，力センサのノイズに関するゲイン線図を表す．
図 5-3-2～図 5-3-4より，注目する周波数帯 (1～6[Hz])において，計測ノイズに対するゲインは，
設計パラメータ ®の増加と共に大きくなるが，® = 103 以上ではゲイン特性は変化しないことが
分かる．また，最も車体の乗り心地へ影響が大きいセンサノイズは，車体の上下加速度センサのノ
イズであることが分かる．路面外乱の速度に対するゲイン線図の最大値と車体の上下加速度セン
サノイズのゲイン線図の最大値を比較すると，その差は約 40[dB]であるため，上下加速度センサ
が車体の乗り心地性能へ与える影響が小さいことがわかる．同様に，バネ下質量の上下加速度セン
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図 5-3-1 ブロック線図，および伝達関数の範囲.
サ，サスペンションの位置センサ，力センサのノイズと比較した場合，その差はそれぞれ約 70[dB]，
約 70[dB]，約 100[dB]程度あるため，ノイズの影響は非常に小さいことがわかる．図 5-3-3に示す
l = 0(lp = 0:1)の場合，5.4[Hz]近傍の周波数において，路面外乱の速度に対するゲインと各センサ
ノイズに対するゲインの差が小さくなる．しかし，路面外乱の速度に対するゲイン値が-20[dB]と
小さい値であるため，計測ノイズの影響はほとんどないと考えられる．
以上の結果より，計測信号に含まれる計測ノイズが複合理想車両モデルの性能に与える影響は軽
微であることがわかる．
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ン特性の変化.
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ゲイン特性の変化.
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(a) 車体上の指定位置
図 5-3-2 設計パラメータ ®を変化させたときの
各計測ノイズのゲイン特性の変化 l = ¡1[m].
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(c)  バネ下質量の上下加速度センサの
ゲイン特性の変化.
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(a) 車体上の指定位置
図 5-3-3 設計パラメータ ®を変化させたときの
各計測ノイズのゲイン特性の変化 l = 0[m].
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図 5-3-4 設計パラメータ ®を変化させたときの
各計測ノイズのゲイン特性の変化 l = 1[m].
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5.4 計測ノイズが存在する場合のアクティブサスペンション制御シ
ステムの制御性能
前節までに，注目している周波数帯 1～6[Hz]において，計測値に含まれる計測ノイズの複合理想
車両モデルへの悪影響が少ないことが分かった．本節では，計測ノイズのアクティブサスペンショ
ン制御システムに与える影響を検討する．
第 4章第 4節にて導入した誤差信号 (4.4.3)に計測ノイズが重畳された場合の信号を，計測ノイズ
"»i(t)，i = 1; 2; 3 を用い，以下のように定義する．
y»0 = »0(t) + "»1(t) = exz(t)¡ (MuH)¡1L¡1· ¯(s+ ®u)L[exu(t)]
¸
+ "»1(t)
_y»0 = _»0(t) + "»2(t) =
_exz(t)¡ (MuH)¡1L¡1· ¯s(s+ ®u)L[exu(t)]
¸
+ "»2(t)
Äy»0 = ¹(t) + "»3(t) = ed(t) ¡ (MuH)¡1L¡1· ¯s2(s+ ®u)L[exu(t)]
¸
+ "»3(t)
"»1(t) = "xz(t)¡ (MuH)¡1L¡1
·
¯
(s+ ®u)
L["xu(t)]
¸
"»2(t) = _"xz(t)¡ (MuH)¡1L¡1
·
¯s
(s+ ®u)
L["xu(t)]
¸
"»3(t) = H¡1"Äz(t)¡ (MuH)¡1L¡1
·
¯s2
(s+ ®u)
L["xu(t)]
¸
9>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>=>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>;
(5.4.1)
信号 (4.4.5)に計測ノイズを重畳した新しい誤差信号 y»(t)は以下の式で与えられる．
y»(t) = y»0 + 2 _y»0 + Äy»0
= »(t) + "»(t)
"»(t) = "»1(t) + 2"»2(t) + "»3(t)
9>>=>>; (5.4.2)
計測ノイズが重畳された場合のコントローラは，(4.4.19)より以下の式で与えられる．
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u(t)= ¡(HT )¡1(°I2 +£»)L¡1
·
2s
s+ 1
L[exz(t)]¡ s
s+ 1
(MuH)¡1
¯s
s+ ®u
L[exu(t)]¸
+ u2(t) + "u(t)
"u(t) = ¡(HT )¡1(°I2 +£»)L¡1
·
2s
s+ 1
L["z(t)]¡ s
s+ 1
(MuH)¡1
¯s
s+ ®u
L["xu(t)]
¸
_u2(t) = ¡u2(t)
¡ (HT )¡1L¡1
·
(°I2 +£»)
³
L[»0(t)] + L[ed(t)]¡ 2(MuH)¡1 ¯ss+ ®uL[exu(t)]
´
+£mL[!m(t)]
¸
+ "u2(t)
"u2(t) = ¡(HT )¡1L¡1
·
(°I2 +£»)
³
L["»1(t)] + L["d(t)]¡ 2(MuH)¡1 ¯s
s+ ®u
L["u(t)]
´¸
9>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>=>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>;
(5.4.3)
したがって，式 (4.4.20)より，計測ノイズが含まれる入力 ux(t)は，
ux(t) = ¡(HT )¡1
½
°»(t) + £m!m(t) + £»»(t)
¾
+ "ux(t)
"ux(t) = ¡(HT )¡1
½
(°I2 +£»)"»(t)
¾
"»(t) = f"xz(t) + 2 _"xz(t) +H¡1"Äz(t)g
¡¯(MuH)¡1L¡1
·
s2 + 2s+ 1
(s+ ®u)
L["xu(t)]
¸
9>>>>>>>>>>>=>>>>>>>>>>>;
(5.4.4)
で表される．e£² = £² ¡£² の関係を用いると，計測ノイズを含む誤差微分方程式は，
_»(t) =M¡1
½
¡ °¡»(t) + "»(t)¢+ e£m!m(t) + e£»»(t)¡£»"»(t) +H»x»(t)¾ (5.4.5)
となる．入力 (5.4.3)を用いた閉ループシステムにおいて，以下の定理が成り立つ．
定理 4 設計パラメータ ° が
2° ¡ ¸max[M ] ½»1 > 0
½»1 = 2 + kM¡
1
2 k2kH»k2 + 2ke£»kkM¡ 12 k2 + kP»k2kK»k2M¡ 12 k2
9=; (5.4.6)
を満足するならば，コントローラ (5.4.3)を用いた追従誤差システムは安定になる．
定理 4の証明
誤差信号 »(t)の安定性を調べるために，以下の正定値関数 V (t)を設定し，その微分値の特性を
調べる．
V (t) = V1(t) + V2(t)
V1(t) = »(t)TM»(t); V2(t) = x»(t)TP»x»(t)
9=; (5.4.7)
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ここで，行列 P» は，以下のリアプノフ方程式を満足する正定行列解である．
J»
TP» + P»J» = ¡3I10 (5.4.8)
正定値関数の時間微分値は次式の関係を満足する．
_V (t) = 2»(t)TM _»(t) + 2x»(t)TP» _x»(t)
= ¡2°»(t)T »(t)¡ 2°»(t)T"»(t) + 2»(t)T e£m!m(t) + 2»(t)T e£»»(t)
¡ 2»(t)T£»"»(t) + 2»(t)TH»x»(t)
+ x»(t)T (J»TP» + P»J»)x»(t) + 2x»(t)P»K»»(t)
9>>>>>>>=>>>>>>>;
(5.4.9)
ここで，
¡2°»(t)T »(t) · ¡ 2° 1
¸max[M ]
»(t)TM»(t)
¡2°»(t)T"»(t) · ° 1
¸max[M ]
»(t)TM»(t) + °¸max[M ]kM¡ 12 k2k"»(t)k2
2»(t)T e£m!m(t) = 2»(t)TM 12M¡ 12 e£m!m(t) · »(t)TM»(t) + kM¡ 12 k2ke£mk2k!m(t)k2
2»(t)T e£»»(t) = 2»(t)TM 12M¡ 12 e£»M¡ 12M 12 »(t) · 2kM¡ 12 k2ke£»k»(t)TM»(t)
¡2»(t)T£»"»(t) = ¡2»(t)TM 12M¡ 12£»"»(t) · »(t)TM»(t) + kM¡ 12 k2k£»kk"»(t)k2
2»(t)TH»x»(t) = 2»(t)TM
1
2M¡
1
2H»x»(t) · kH»k2kM¡ 12 k2»(t)TM»(t) + kx»(t)k2
2x»(t)P»K»»(t) = 2x»(t)P»K»M¡
1
2M
1
2 »(t) · kx»(t)k2 + kP»k2kK»k2»(t)TM»(t)
1
¸max[P»]
x»(t)TP»x»(t) · x»(t)Tx»(t)
9>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>=>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>>;
(5.4.10)
の関係を用いて式 (5.4.9)を整理すれば，
_V (t) = ¡
(
°
¸max[M ]
¡ ½»1
)
V1(t)¡ 1
¸max[P»]
V2(t) + °½»2 + ½»3 + ½»4
° ¡ ¸max[M ] ½»1 > 0
2 + kM¡ 12 k2kH»k2 + 2ke£»kkM ¡12 k2 + kP»k2kK»k2M ¡12 k2 · ½»1
¸max[M ]kM¡ 12 k2k"»(t)k2 · ½»2
kM¡ 12 k2k£»k"»(t)k2 · ½»3
kM¡ 12 k2ke£mk2k!m(t)k2 · ½»4
9>>>>>>>>>>>>>>>>=>>>>>>>>>>>>>>>>;
(5.4.11)
を得る．ここで，½»i; i = 1～4は，設計パラメータ ° に無関係に定まる正定値である．この関係
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より，
V (t) · e¡±tV (0) + ° ½»2
±
+
½»3
±
+
½»4
±
± = min
½
°
¸max[M ]
¡ ½»1;
1
¸max[P»]
¾
9>>>=>>>; (5.4.12)
を得る．よって，式 (5.4.12)より，追従制御システムが安定であることが分かる．
（証明終）
定理 4によりシステムの安定性は示されたが，システムの制御性能の解析が示されていない．制
御性能を詳しく調べるため，次の系を示す．
系 2 コントローラ (5.4.3)を用いて制御されたアクティブサスペンションシステムにおいて，追従
誤差 »(t)は，次の不等式を満たす．
k»(t)k2 · ¸max[M ] (°½»2 + ½»3 + ½»4 + ½»6)¡
° ¡ ¸max[M ] ½»5
¢
¸min[M ]
(5.4.13)
　ここで，½»i; i = 1; 2; 3; 4; 5; 6は，° に無関係の正の定数である．
系 2の証明
誤差システム »(t)の追従性能を詳しく調べる．
新しい正定値関数 V» を，
V»(t) = »(t)TM»(t) (5.4.14)
とおく．式 (5.4.11)の導出と同様な解析を行うことにより，
_V»(t) = ¡
(
°
¸max[M ]
¡ ½»5
)
V»(t) + °½»2 + ½»3 + ½»4 + ½»6
° ¡ ¸max[M ] ½»5 > 0
½»5 = 2 + kM¡
1
2 k2kH»k2 + 2ke£»kkM ¡12 k2
½»6 = kx»(t)k2
9>>>>>>>>>=>>>>>>>>>;
(5.4.15)
の関係を得る．この関係より，次式を得る．
V»(t) · e¡
©
°
¸max[M]
¡½»5
ª
tV»(0) +
°½»2 + ½»3 + ½»4 + ½»6
°
¸max[M ]
¡ ½»5
(5.4.16)
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ここで，仮定 A5より車両の初期状態は零となるので V»(0) = 0を代入すると，
V»(t) ·
°½»2 + ½»3 + ½»4 + ½»6
°
¸max[M ]
¡ ½»5
(5.4.17)
が得られる．ここで，
¸min[M ]»(t)T »(t) = ¸min[M ]k»(t)k2 · V»(t) (5.4.18)
の関係より，式 (5.4.13)が導出される．
(証明終)
系 2より，以下の結論を得る．
R4 車両のシステムパラメータが変動したとしても，サスペンションシステムは安定であり，設
計パラメータ ° を用いて追従誤差 k»(t)kを，ある上限値以下に抑え込むことができる．
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図 5-5-1 制御システムのブロック線図.
5.5 数値シミュレーションを用いた制御性能の検証
計測ノイズを含むアクティブサスペンション制御システムのブロック線図を図 5-5-1に示す．第
5章第 3節にて計測ノイズが複合理想車両モデルへ与える影響は非常に小さいことがわかった．そ
こで，本節では，計測ノイズがアクティブサスペンション制御システム全体に与える影響を検討す
るために，周波数応答，時間応答による数値シミュレーションを行った．使用した車両のパラメー
タは表 1（第 2章第 3節）の値を用い，設計パラメータは ® = 1000; ®u = 10; ¯ = 10とし，車両
の速度を v = 100£ 1000=3600[m=s]とした．計測値に含まれる計測外乱は，第 5章第 1節に示した
値を用い，複合理想車両モデルは，第 4章第 2節で設計したモデルを用いる．
5.5.1 計測ノイズが車両の乗り心地へ与える影響（周波数応答）
コントローラゲイン ° の値を ° = 3 £ 102，3 £ 104，3 £ 106，3 £ 107，3 £ 108 と変化させた
場合について，数値シミュレーションを用いた検討を行った．車体上の位置 l = ¡1(lp = ¡0:3)，
l = 0(lp = 0:1)，l = 1(lp = 0:4)[m]における各計測ノイズから車体の上下方向加速度までの周波数
応答を図 5-5-2～5-5-4に示す．横軸は路面外乱の速度 _wa(t)あるいは計測ノイズ ±²(t)の周波数を
示し，縦軸はゲインを表す．赤線が ° = 3£ 107 の場合における路面外乱の速度から制御された車
両の上下加速度までのゲイン曲線を表す．各計測ノイズから車両の上下方向加速度までの伝達関数
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のゲインは，車両の上下加速度センサに対するゲイン曲線を青線で示し，サスペンションの位置セ
ンサに対するゲイン曲線を緑線で示し，力センサに対するゲイン曲線を紫線で示す．
図 5-5-2～5-5-4より，コントローラゲイン °の値の変化に伴い，各計測ノイズから車両の上下加
速度までのゲイン曲線は変化するが，° = 3 £ 106 以上では，曲線は変化せずにほぼ同じゲイン曲
線となる．注目する周波数帯（1～6[Hz]）において，路面外乱から車両の上下加速度までのゲイン
の最大値は約 20[dB]である．路面外乱に対する各計測ノイズのゲインと比べれば，各計測ノイズ
のゲインは非常に小さく，人間の乗り心地に対する影響は小さい．
第 4章第 5節での検証結果を踏まえ，° の値を ° = 3£ 107 とした場合の結果（太い実線）での
比較を行うと，路面外乱に対するゲインの最大値（20[dB]）と各計測ノイズのゲインの最大値の差
は，車体の上下加速度センサのノイズに関し約 40[dB]，サスペンションの位置センサのノイズに関
し約 80[dB]，力センサのノイズに関し約 100[dB]の差がある．ゲイン差が 40[dB]以上であれば計
測ノイズの影響は軽微であるとすると，サスペンションの位置センサ，力センサのノイズに関する
ゲインは，それぞれ 40[dB]（100倍），60[dB]（1000倍）悪化してもよいと考えられる．よって，
現在選定しているセンサよりも計測精度が低い安価なセンサを用いることが可能という結果が得ら
れた．記載を省略したが，バネ下質量の上下加速度センサに関しても，路面外乱に対するゲイン曲
線との差が約 70[dB]あり，制御車両に与える影響は小さく，また，想定している加速度センサより
も計測精度が 30[dB]低いセンサを用いてもよいという結果が得られた．
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図 5-5-2 計測ノイズが制御性能へ与える影響　 l = ¡1(lp = ¡0:3)[m]
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図 5-5-3 計測ノイズが制御性能へ与える影響　 l = 0(lp = 0:1)[m]
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図 5-5-4 計測ノイズが制御性能へ与える影響　 l = 1(lp = 0:4)[m]
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5.5.2 計測ノイズが車両の乗り心地へ与える影響（時間応答）
前節では，計測ノイズが制御性能へ与える影響に関し，周波数領域で検討を行った．ここでは，
時間応答を調べることで計測ノイズの影響の検討を行う．数値シミュレーションで用いた 1[Hz]，
6[Hz]，100[Hz]，1000[Hz]の周波数の計測ノイズの波形を図 5-5-5に示す．各周波数毎に，以下の
二次フィルタ Gf (s)を通している．
Gf (s) =
!2n
s2 + 2!ns+ !2n
!n = 6:28 (1[Hz])
!n = 62:8 (6[Hz])
!n = 628 (100[Hz])
!n = 6280 (1000[Hz])
9>>>>>>>>>=>>>>>>>>>;
(5.5.1)
図 3-4-1(a)に示す1[Hz]の路面外乱を通過した際の，車体上の位置車体上の位置 l = ¡1(lp = ¡0:3)，
l = 0(lp = 0:1)，l = 1(lp = 0:4)[m]における上下方向加速度を調べた結果を図 5-5-6～図 5-5-8に示
す．図 5-5-6(a)(b)～図 5-5-8(a)(b)より，計測ノイズの周波数が 1，6[Hz]のときは，計測ノイズの影
響が非常に軽微であることが分かる．しかし，図 5-5-6(c)(d)～図 5-5-8(c)(d)より，計測ノイズの周
波数が 100[Hz]まで上昇すると，微細な振動が車両の上下方向加速度に重畳され始め，計測ノイズ
が 1000[Hz]になると，微細な振動が車両の上下方向加速度に重畳されていることが分かる．しか
し，応答波形の概形は変化しておらず，また，計測ノイズによる振動は微細であるため，制御性能
全体へ与える影響は非常に小さいと考えられる．
以上の結果より，周波数応答，および時間応答による計測ノイズの影響の検討の結果，計測信号
に計測ノイズが重畳された場合においても，制御性のへの影響は非常に軽微であることが分かった．
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図 5-5-5 計測ノイズ
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図 5-5-6 計測ノイズが重畳された場合の車体の位置 l = ¡1(lp = ¡0:3)[m]における
上下方向加速度応答　
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図 5-5-7 計測ノイズが重畳された場合の車体の位置 l = 0(lp = 0:1)[m]における
上下方向加速度応答　
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第6章 結論
6.1 結論
本論文では，第三章にて，直接計測が困難な路面外乱加速度信号を推定するためのロバスト推定
器の設計法を示した．二次形式正定値関数の時間微分を解析することにより，状態推定器の安定性
を証明した．さらに，この解析より，推定器の性能改善のために導入した一つの設計パラメータ ®
を十分大きく設定することにより，十分良好な推定性能が得られることが分かった．
第四章では，まず，理想的な挙動を生成する複合理想車両モデルの設計手法 [23]～[27]を紹介し
た．本論文で提案するアクティブサスペンションコントローラでは，従来法とは異なり，複合理想
モデルの入力として路面外乱加速度信号ではなくその推定信号を用いている．推定信号の複合理想
モデルへの影響について数値シミュレーションにより検証し，影響が無いことを確認した．次に，
実車両の挙動を設計された複合理想車両モデルの挙動に追従させるための追従コントローラを提案
した．ここで提案する追従コントローラでは，従来法で必要であった車体から路面までの距離の変
化速度とタイヤ撓み速度の情報を必要としないという特徴がある．さらに，従来法において安定性
を仮定されていた多項式行列 Au(s)の行列式に関し，車両パラメータが変動したとしても，正の設
計パラメータ ®u，正定行列Mb，Ku に対し常に安定多項式となることを理論的に証明した．最後
に，二次形式正定値関数の時間微分を解析することにより，提案する追従コントローラを用いたア
クティブサスペンションシステムがロバスト安定であることを示した．さらに，実車両と複合理想
車両モデルとの追従誤差に関する制御性能を詳しく解析するため，追従誤差に関する正定値関数の
時間微分の解析を行った．この結果，設計パラメータ °を設定することにより，実車両と複合理想
車両モデルとの追従誤差ノルムを小さくできることがわかった．以上のことを数値シミュレーショ
ンにおいて確認し，さらに，乗り心地が最良となる位置を設計パラメータを設定することにより，
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簡単に，移動できることを確認した．最後に，車両パラメータの未知変動に対して，強いロバスト
性能を持つことを確認した．
第五章では，計測信号に含まれる計測ノイズの路面外乱加速度推定値への影響を理論的に検討し
た．この結果，推定器の推定性能を向上させるため設計パラメータを大きくした場合，路面外乱加
速度推定値への計測ノイズの影響が大きくなることが分かった．しかし，数値シミュレーション実
験を用いて検証を行った結果，本論文において注目している周波数帯（1～6[Hz]）においては，複
合理想車両モデルに対するノイズの影響が小さいことが分かった．次に，実車両と複合理想車両モ
デルとの追従誤差性能への計測ノイズの影響を理論的に調べた．この結果，追従性能を改善させる
ために設計パラメータ °を大きく設定したとしても，追従誤差への計測ノイズの影響が大きくはな
らないことを示した．最後に，数値シミュレーションを用いて，本論文において注目している周波
数帯（1～6[Hz]）において，提案するアクティブサスペンションコントロールシステムの乗り心地
性能に対する計測ノイズの影響が小さいことを示した．
6.2 今後の課題
本論文で有効性を示したアクティブサスペンション制御手法は２輪車両モデルを用いているが，
現実の車両へ適用するには，使用する車両モデルを４輪車両モデルへ拡張し，また，アクティブサ
スペンションを動作させるアクチュエータの動特性を車両モデルに導入する必要がある．以上より，
提案したアクティブサスペンション手法の４輪車両モデルへの拡張，およびアクチュエータの動特
性のモデル化と導入が今後の課題である．
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